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При изготовлении колеса необходимо учитывать, что рабочий участок зуба ох-
ватывает угол λπγ arccos2−=  и радиус, на котором расположены крайние точки 
рабочего участка зуба (см. рис. 3, б). 
Заключение. Определены основные достоинства, недостатки и особенности 
применения героторных насосов. 
Представлена последовательность расчетов сопрягаемых шестерни и колеса с 
эпициклоидальным зацеплением. 
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Целью данного исследования является исследование статической и кинемати-
ческой точности токарно-револьверного станка. 
Под статической точностью станка понимают точность взаимного расположе-
ния его узлов при действии постоянных нагрузок. Она зависит от погрешностей из-
готовления базовых деталей и сборки станка. Кинематическая точность характеризу-
ет согласованность  движений при обработке деталей сложной формы.  
Исследуем статическую точность на  примере направляющих: в момент, когда 
производится резание , стол нагружен следующими силами: тяговой Q, тяжести G 
подвижных частей; резания с составляющими F x, F y, F z; реакциями А, В, С рабо-
чих граней направляющих, трения в направляющих (рис. 1). 
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Рис. 1. Расчетная схема направляющих 
В результате расчета находят размеры направляющих, удовлетворяющие изно-
состойкости и жесткости. 
Для обеспечения износостойкости размеры направляющих выбирают такими, 
чтобы наибольшие давления на их рабочих поверхностях были ниже допустимых. 
Для обеспечения жесткости ограничивают контактные деформации на рабочих по-
верхностях.  Если собственные деформации сопряженных базовых деталей сущест-
венно ниже контактных деформаций направляющих, базовые детали считают абсо-
лютно жесткими и давление на рабочих поверхностях направляющих определяют 
приближенным методом. При этом предполагают, что по длине направляющих дав-
ление в контакте  изменяется линейно, а по ширине остается постоянным.  
Уравнения равновесия подвижного узла имеет вид: 
  
Максимальные давления на направляющих выбираем исходя из допустимых; 
Находим предельные силы резания Px, Py, Pz.  
 
Рис. 2. Расчетная схема направляющих 
Вычисляем перемещение рабочих граней направляющих под действием сил и 
угол поворота. 
Изменяя длину направляющих, построим зависимости подачи, глубины и угла  
поворота (рис. 3). 
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Рис. 3. Зависимости подачи, глубины и угла поворота от длины направляющих 
Вывод. При уменьшении длины направляющих в 2 раза значения глубины и по-
дачи уменьшается в 4 раза, а значение угла поворота уменьшается в 2 раза. При ис-
следовании кинематической погрешности выделим кинематическую цепь станка. 
Зададим  степень точности зубчатых колес, необходимые данные для расчета по 
ГОСТ 1643-81. 
1. Найдем передаточные коэффициенты передач. 
2. Максимальные значения кинематической погрешности передач и мертвого 
хода. 
3. Координаты середин полей рассеяния и поля рассеяния кинематической по-
грешности передач и координаты мертвого хода передач. 
4. Координаты середин поля рассеяния кинематической погрешности цепи и 
мертвого хода цепи. 
5. Кинематическая погрешность цепи и значение мертвого хода.  
Построим зависимости кинематической погрешности цепи и мертвого хода при 
изменении степени точности зубчатых колес (рис. 4). 
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Рис. 4. Зависимости погрешности и мертвого хода от степени точности 
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Заключение. Анализ графиков зависимости кинематической погрешности и 
мертвого хода цепи при  изменении степени точности зубчатых колес показал, что с 
увеличением степени точности, значения кинематической погрешности  и мертвого 
хода увеличиваются в 2 раза.  
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В настоящее время гидропривод является одним из основных средств авто-
матизации и механизации различных технологических процессов. Широко применя-
ется гидропривод в современных металлорежущих и деревообрабатывающих стан-
ках, прессах, особенно в шлифовальных, агрегатных и некоторых других. Приводы 
машин, как правило, составляются из наукоемких компонентов: нормализованных 
аппаратов и агрегатов, серийно изготовляемых  специализированными заводами. 
Расширение использования гидропривода привело к качественным изменениям в 
конструкциях гидрооборудования и принципах построения приводов. Возникшее 
противоречие между возрастающим объемом и сложностью конструкторских работ 
по проектированию новых машин и оборудования и необходимостью постоянного 
сокращения сроков их создания и внедрения потребовало иных подходов при конст-
руировании и изготовлении гидроблоков управления [ГУ] приводов. Наиболее пол-
но современным требованиям развития машиностроения соответствует агрегатно-
модульная система их построения, обеспечивающая реализацию различных видов 
машин и оборудования на основе унифицированных узлов. Для создания агрегатно-
модульных гидроблоков управления, занимающих основное место в приводах тех-
нологических машин, используются унифицированные функциональные блоки типа 
БФ [1]. Блоки БФ разработаны на основе стандартизированных гидроаппаратов, а 
унификация их присоединительных размеров осуществлена за счет переходных 
плит, закрепляемых к стыковой плоскости каждого из аппаратов, что значительно 
ухудшает показатели материало- и энергоемкости ГУ. В связи с чем обоснование и 
оптимизация геометрических параметров присоединительных размеров системы 
компонентов для агрегатно-модульного конструирования гидроблоков управления 
позволит уменьшить их материало- и энергоемкость, повысить качество проектов. 
Оптимальное проектирование компонентов (узлов, агрегатов) можно рассмат-
ривать в рамках общих моделей оптимизации машин, как решение, оптимизирующее 
общий критерий [2]. 
